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Abstract	
Densely occupied spaces such as classrooms can very often have problems with overheating. It can be difficult to cool 
such spaces by means of a ventilation system without creating draughts and causing discomfort for occupants. The use 
of a wall radiant cooling system is a suitable option for spaces with a high occupant density. Radiant systems can remove 
most sensible heat loads resulting in a relatively small requirement for supply air for ventilation.  
This paper  reports on experimental and numerical  investigations on a densely occupied  test  room equipped with a 
water‐based wall radiant cooling system and a diffuse ceiling inlet for ventilation. A CFD model of the test room with 
the radiant cooling system was created. The measured temperatures and air velocities in the test room were used to 
validate the CFD model, which was then used for parametrical analysis.  
The results show that the wall radiant cooling system based on plastic capillary tubes integrated in a thin layer of high 
performance concrete can provide energy for cooling between 29 W/m2 and 59 W/m2 of floor area with cooling water 
temperatures between 21.5  °C and 18.5  °C, which  results  in  room air  temperatures between 25  °C and 22  °C.  The 
investigations elucidate the influences of the area of diffuse ceiling inlet, the cooling power of the radiant walls, the 
internal  heat  gains  and  the  area  and  location  of  the  radiant  cooling walls  on  indoor  thermal  comfort  and  draught 
problems  in  the  room. The  findings  in  the paper would be  relevant  for designers,  consultants and engineers when 
designing and dimensioning a radiant wall system with a diffuse ceiling inlet for highly occupied classrooms.  
*Corresponding author: Tel.: +45‐45251889, E‐mail: jif@byg.dtu.dk    
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1. Introduction	
A highly insulated sandwich wall element made of high performance concrete is an interesting option for the façades of 
future low‐energy buildings. Its main benefit lies in the use of a concrete with high strength in which a smaller amount 
of concrete material is used than in traditional concrete elements. The resulting product has a rather thin layer as the 
load‐bearing part of a wall, which leaves more space for thermal insulation. Such a wall element has better thermal 
performance  characteristics  than  conventional  products.  The  low weight  of  the  element  is  also  beneficial  because 
savings can be made on transport and manipulation on a building site. Elements made of high performance concrete 
are  also  rather  environmentally  friendly,  because  the  low  amount  of  concrete material  used  also means  low  CO2 
emissions during production.  
Modern  low‐energy  buildings  need  to  provide  good  thermal  performance  and  a  good  indoor  environment.  This  is 
especially true for educational buildings. However, classrooms very often experience poor indoor climate, as found in 
various studies [1],  [2],  [3]. The  limited supply air  flow due to the risk of draught and related  inability of ventilation 
systems to handle high internal heat gains from high‐density occupation result in overheating and overall discomfort 
associated with “sick building syndrome” [4], [5], [6]. The cooling of densely occupied rooms using a ventilation system 
can  also  become  challenging  because  draughts  can  be  created  due  to  the  supply  of  large  amounts  of  cold  air. 
Furthermore, the cooling ability of a ventilation system decreases during the summer because the outdoor air is warmer. 
An interesting alternative to cooling with outside air is to use cold water from natural sources such as ground or sea 
water. The best way to make good use of the cooling potential of natural water sources is to use a system which can 
operate with water temperatures close to room air temperature. Use of renewable sources of energy  improves the 
sustainability  of  a  building  and  reduces  its  environmental  impact.  A  radiant  cooling  system  integrated  in  the  inner 
surfaces of building structures is one promising approach. It can provide a comfortable indoor climate and at the same 
time  improve  the  aesthetics  and  architectural  value of  the building because most  of  the  technical  installations  are 
hidden  in  the  building  construction.  Radiant  cooling  systems  can  handle most  of  the  sensible  heat  gains,  and  the 
ventilation  system need only  be  designed  to  provide  the necessary  air  flow  rates  for  air  quality  based  on  relevant 
standards [7]. Such air flow rates are usually sufficient to remove latent heat loads generated from occupants [8]. The 
latent heat load is the heat released from occupants by means of water vapors.  
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Radiant  systems  are  optimal  for  small  temperature  differences  because  large  surface  areas  are  usually  activated. 
Radiant systems can have high cooling capacity while maintaining a draught‐free  indoor environment, which makes 
them suitable for spaces with a high density of occupants such as classrooms. Limitations to the cooling capacity could 
include the acceptable temperature of the cooled surfaces, vertical air temperature, radiant asymmetry, or a dew‐point 
temperature  [9]. An  increase of  comfort  in  an occupied  space  is  very often experienced when  radiant  heating  and 
cooling systems are installed because they produce virtually no noise, which is very often the case for fully convective 
systems [9].  
Occupant  comfort  can  be  achieved with  higher  room  air  temperatures when  radiant  systems  are  used  for  cooling 
purposes instead of air cooling systems. This is experienced due to a radiant heat exchange which has great impact on 
the  operative  temperature  and  therefore  on  occupant  perception  of  the  thermal  environment  in  a  room.  A more 
uniform thermal environment is also achieved because a radiant surface will significantly influence the temperatures of 
surrounding surfaces in a room, including the diffuse ceiling inlet which was used as a supply diffuser for the ventilation 
system in this paper. As diffuse ceiling inlet, the whole area of a suspended ceiling is used as a supply diffuser. Large 
amounts of air can therefore be supplied into a room with rather small velocities, which decreases the risk of draught. 
Jacobs et al. carried out investigations with mechanical ventilation equipped with a diffuse ceiling inlet installed in an 
existing educational building. Two different types of perforated ceiling were investigated and compared with the results 
of a supply diffuser situated on a façade area. The results showed that the diffuse ceiling ventilation provided an indoor 
climate with good air quality and thermal comfort without any draught [10]. Hviid et al. investigated the performance 
of diffuse ceiling inlets installed in an office room and a classroom. Uniform air flow and temperature distribution were 
experienced without the creation of any draught. Various types of materials were tested as the diffuse ceiling inlet [11], 
[12]. A diffuse ceiling inlet with air tight connections of perforated gypsum boards was studied by Mikeska [13], resulting 
in an even supply of fresh air over the whole area of a suspended ceiling. 
There have been a few studies dealing with applications of a radiant cooling integrated as part of a building construction. 
One of them includes a floor cooling installation situated in the highly glassed buildings of Bangkok airport where the 
floor is exposed to direct solar radiation. Simmonds et al describes the development and performance of the radiant 
cooled floor combined with displacement ventilation [14]. The authors concluded that the designed system created a 
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comfortable indoor climate with high thermal stratification. Most other applications of a radiant cooling involve ceiling 
radiant cooling panels installed in a suspended ceiling [15], [16].  
This paper reports on the combined effect of wall radiant cooling and a diffuse ceiling inlet used for ventilation. The 
water‐based radiant cooling system uses thin tubes to carry a cooling medium. The small plastic capillary tubes were 
cast in the inner layer of a wall element made of high performance concrete. The radiant cooling system described in 
this paper was designed and produced as an integrated solution and the resulting product is a fully prefabricated wall 
element with the radiant cooling system ready to provide the required cooling. Our literature review did not reveal any 
application  of  plastic  capillary  tubes  cast  in  a  layer  of  high  performance  concrete  and  used  for  radiant  cooling.  A 
simplified  CFD  model  of  a  room  with  the  radiant  cooling  system  was  developed  and  evaluated  by  results  from 
measurements. The CFD model was then used for parametrical analysis to investigate various scenarios. This gave us a 
broader perspective and valuable information on the possibility of using the wall radiant cooling system combined with 
a diffuse ceiling inlet.  
2. Methods	of	investigation	
Performance of the wall radiant cooling system and the diffuse ceiling inlet for ventilation was studied under a steady‐
state situation. The main focus was on an evaluation of the indoor climate in the test room. The investigations were 
divided into two parts. The experimental investigations were carried out on a full scale test building specifically built for 
the purpose of testing prototype technical solutions. The numerical calculations were carried out by the CFD software 
Ansys  Fluent  based  on  a  simplified  CFD model  of  the  test  room with  the  radiant  cooling  system.  The  results  from 
measurements were used partly as inputs for the numerical calculations and partly to assess the usability of the CFD 
model for further parametrical analysis.  
3. Test	room	and	measurements	
3.1 The	Test	room	
A two‐floor, full scale test building situated in an outdoor environment was built to allow experimental analysis of the 
radiant cooling system combined with a diffuse ceiling inlet as air terminal device. The walls were built with sandwich 
elements consisting of  two  layers of high performance concrete with  thermal  insulation  in  the middle. The  internal 
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dimensions of the test room on the 1st floor of the building were 6.05 m x 3.25 m corresponding to a floor area 19.66 
m2. The height of the test room was 2.65 m. Two airtight triple glass windows with dimensions of 2.5 m x 1.1 m were 
installed in the north‐western wall with an overall window area of 5.5 m2. Adjacent to the test room there was a room 
located on the ground floor. The floor and ceiling decks were made of hollow core concrete elements with a thickness 
of 0.2 m.  
3.1.1 Diffuse	ceiling	inlet	
The whole area of a suspended ceiling was made of perforated gypsum boards to create the diffuse ceiling inlet, see 
Figure 1. The perforations were made with holes of with a diameter of 8 mm. The perforated area was 15.5% of the 
total area of the suspended ceiling. The ventilation unit reduced the area of the suspended ceiling to 18.6 m2. The test 
room volume was 52.9 m3.  
 
Figure 1: Diffuse ceiling inlet construction and connection of capillary mats to manifold pipes 
3.1.2 Ventilation	unit	
The suspended ceiling was installed 0.25 m below the ceiling in order to separate the supply and exhaust openings of 
the ventilation unit, see the area marked in red in Figure 2. The supply opening with a dimension of 0.8 m x 0.1 m was 
situated 0.05 m below the ceiling deck. The exhaust opening with a dimension of 0.15 m x 0.1 m was on the side of the 
ventilation unit and situated just below the perforated suspended ceiling in the test room, see Figure 2. 
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Figure 2: Ventilation unit 
3.1.3 Radiant	cooling	system	
The radiant cooling system was based on capillary mats made of polypropylene plastic capillary tubes cast in the inner 
layer of high performance concrete in the wall sandwich elements. The installation of the radiant systems and casting 
of the concrete are shown in Figure 3. Two walls were used for the radiant cooling and are shown by the blue lines in 
Figure 4. The walls were constructed with sandwich elements made of high performance concrete. The inner layer of 
concrete was 30 mm thick, the outer layer of concrete was 20 mm thick, and the thermal insulation in the middle was 
300 mm thick. The special feature of the radiant system is the small diameter of the plastic capillary tubes. The outer 
diameter of the capillary tubes was only 4.3 mm and their wall thickness was 0.8 mm giving an inner diameter of 2.7 
mm.  Such a  small  dimension allowed  the  radiant  cooling  system  to be  integrated  into a  layer of high performance 
concrete only 30 mm thick. The plastic capillary tubes were connected to supply and return plastic tubes with a diameter 
of 12 mm, creating so‐called capillary mats with a dimension of 2.7 m x 1.0 m. Altogether, there were 10 capillary mats 
providing a total radiant area of 27 m2 and containing 4.32 l of cooling water in the two walls. The capillary mats were 
connected to the polypropylene manifold pipes by flexible hoses with an outer diameter of 10 mm. The manifold pipes 
had an outside diameter of 20 mm and were used to run cooling water from the technical room into the plenum, see 
Figure 1.  
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Figure 3: Casting of radiant cooling made of capillary mats 
3.1.4 Investigated	scenario	
The investigated scenario represented a densely occupied classroom ventilated by a diffuse ceiling inlet and 
conditioned by a radiant wall cooling system. The 12 occupants were modeled by metal buckets with light bulbs 
mounted inside representing heat gains. The overall internal heat gain during the experiment was 1327 W, which was 
about 110 W per occupant. This included heat gains from the occupants and from equipment such as computers. The 
positions of the occupants, the furniture and the ventilation unit are shown in Figure 4. The mean temperature of the 
cooling water was 16.3 °C and the delivered cooling power was measured to be 1112 W. The cooling power of the wall 
was delivered with constant flow rate of cooling water and temperature. The loop with cooled water was separated 
from the loop situated in the walls by a heat exchanger. A regulation valve was installed in the loop with cooled water 
in order to maintain a constant temperature in the loop situated in the concrete walls.  
The measuring point no. 3 was situated just in front of the table where the students were siting. The table was 
positioned close to the cooling wall. As the cold air tends to drop down, the risk of draught being created at height of 
ankle was considered to be high therefore the point no. 3 was chosen to evaluate it. The point 1 and the point 2 were 
chosen because they were in close proximity of the occupants. Additionally the point 2 was chosen with an aim to 
investigate the effect of the exhaust opening.  
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Figure 4: Horizontal view of the test room with inner/outer wall surfaces and the investigated points indicated 
The temperatures were continuously measured in the test room for a period of 72 hours. The main purpose of a rather 
long period of measurement was to obtain measured values of temperatures and velocities  in the period which are 
closest to a steady‐state situation (a quasi‐steady state). These measured values were then used in the comparisons 
with the results of the CFD calculations. Based on the comparison, the CFD model could be validated and used for further 
parametrical studies. 
3.1.5 Temperature	measurements	
Temperatures within the test room were measured by T‐type thermocouples. The acquisition units Agilent 34970A were 
used to process the readings. To improve the accuracy of the measurements, a reference temperature was measured 
at a common cold junction reference point situated outside of the Agilent’s multiplexer cards. The reason for this was 
that  the  temperature  difference  across  the whole multiplexer  card  can  be  up  to  1  °C  [17],  which would  bring  an 
unnecessary error into the measurements. The reference temperature was measured using a thermocouple connected 
directly to the multiplexer card. The connection point is close to the temperature measurement point of the board. The 
precision of  the  thermocouple used  to measure  the  reference  temperature was  further  checked by PT100  sensors 
connected to a separate measuring unit. The points of interest were then measured by the thermocouples as a voltage 
difference and recalculated to temperatures. The precision of such a measuring setup should be about 0.3 °C [17].  
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Fifteen thermocouples on the three vertical stands measured room air temperatures at heights of 0.1 m, 0.6 m, 1.1 m, 
1.7 m and 2.1 m as  shown  in  Figure 4.  The  temperatures were measured with  an  interval  of  1 minute. Aluminum 
cylinders were used to shield the thermocouples against the effects of thermal radiation. Twelve thermocouples were 
used to measure the wall surface temperatures. These thermocouples were attached to the walls by using a thermally 
conductive paste which enhanced the heat transfer between the wall surface and the thermocouples. Aluminum tape 
was used in this case to shield the thermocouples against thermal radiation effects. Furthermore, two thermocouples 
were used to measure the surface temperature of the window. Four thermocouples measured the temperature of the 
floor surface, and twelve thermocouples measured the surface temperatures of the diffuse ceiling inlet. In addition, air 
temperatures  in the test room were also measured by SensoAnemo 5100F with a precision of 0.2 °C [18]. Thirty‐six 
thermocouples were installed at three different heights in the plenum. HOBO data loggers were used to measure the 
outside air temperature with an accuracy of 0.35 °C [19].  
3.1.6 Velocity	measurements	
Transducers SensoAnemo 5100SF with an accuracy ±0.02 m/s ±1% of a reading were used to measure air velocities 
below 5 m/s in the test room [18]. The measurements took place on the three vertical stands as shown in Figure 4, at 
heights of 0.1 m, 1.1 m and 1.7 m. Draught rating was used to relate draught magnitude to indoor environment comfort, 
including the effects of both velocities and temperatures. The recommended standard is to keep the draught rating 
value below 15% [20]. The maximum velocity in the occupied zone should not exceed 0.19 m/s in a cooling scenario for 
class B [20]. The draught rating was calculated according to Eq.(1): 
ܦܴ ൌ ሺ34 െ ݐ௔ሻ ൉ ሺݒ െ 0.05ሻ଴,଺ଶሺ0.37 ൉ ݒ ൉ ௨ܶ ൅ 3.14ሻ   Eq.(1) 
where: ݐ௔ is the air temperature at the place of measurement [°ܥ], ݒ is the mean air velocity at the place of 
measurement [m/s], and  ௨ܶ is the turbulence intensity at the place of measurement [%]. The turbulence intensity is 
defined as the ratio of the root‐mean‐square of the turbulent velocity fluctuations and the mean velocity.  
3.2 Numerical	simulations	
The aim of the development of a CFD model of the test room with the radiant cooling system was to allow for deeper 
understanding of the system and to facilitate efficient and economical optimization of its design, taking into account 
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various parameters. The developed CFD model is depicted in Figure 5. The commercial CFD program Ansys Fluent 14.0 
was used in the numerical simulations [21]. 
3.2.1 The	grid	creation	
A hexahedral grid was created by using a sweep method. The grid was refined in the areas close to the wall surfaces to 
allow for correct calculation of heat transfer. The maximum skewness of the model was 0.3 and the average value was 
less  than  0.00045.  The  mesh  had  4,354,482  cells.  The  grid  independence  was  investigated  and  the  results  were 
published [22]. 
3.2.2 Boundary	conditions	
 
Figure 5: CFD model 
The boundaries in the CFD model are depicted in Figure 5. The inlet boundary, with a dimension of 0.8 m x 0.1 m, was 
assigned a velocity magnitude of 1.44 m/s and a temperature of 26.6 °C, as measured in the experiment. The ventilation 
flow rate was 115 l/s, which was determined in order to fulfill the requirement of indoor air quality according to the 
standards [7]. The exhaust element, with a dimension of 0.45 m x 0.10 m, was defined as a pressure outlet with an 
exterior pressure of 0 Pa. The rectangular blocks, with a dimension of 0.25 m x 0.20 m and a height of 0.45 m, were used 
to model the seated occupants and were placed on horizontal plates at a height of 0.55 m. The tables were modeled as 
horizontal plates with a dimension of 1.3 m x 0.7 m and placed at a height 0.7 m. The wall surfaces of the room were 
defined as nonslip walls with external heat transfer coefficients of 0.18 W/(m2∙K) for the roof, 0.19 W/(m2∙K) for the 
walls, 2.47 W/(m2∙K) for the floor, and 1.26 W/(m2∙K) for the windows, as determined by the experiment. A measured 
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surrounding air temperature of 8.5 °C was used as free stream temperature for the roof, the walls and the windows 
while the floor was assigned a free stream temperature of 19.8 °C, which was the air temperature measured in the room 
below the floor. The solar radiation from the window was not modeled because the measurements used to validate the 
CFD model were taken in a period where no direct sunlight was present.  
3.2.3 Porous	zone	model	
The porous gypsum panels creating the diffuse ceiling inlet were modeled by using a porous zone model in Ansys Fluent. 
The porous zone model in Fluent is defined as a fluid domain with an added momentum loss equation. The inputs to 
the model were determined based on the measured pressure drop across the suspended ceiling. The porosity was set 
as  isotropic with  a  value  of  15.5%,  in  accordance with  the  known  open  area  of  the  perforated  gypsum plate.  The 
momentum loss was defined by the viscous (1/a) and inertial resistance coefficients C2.  These values were obtained by 
quadratic regression analysis of the measured values of the pressure drop and the velocity, shown in Eq. (2): 
     ∆݌ ൌ ܥଶ ∙ ଵଶ ߩ ∙ ∆݊ ∙ ݒଶ ൅
ఓ
௔ ∙ ∆݊ ∙ ݒ  Eq. (2) 
where: ∆p is the pressure drop measured across the porous suspended ceiling in Pa and v is the velocity of the air 
flowing through porous suspended ceiling in m/s.  ρ is air density, kg/m3. Δn is thickness of the gypsum panels, m. μ is 
air viscosity, kg/(ms). C2 is the inertial resistance factor which was determined by the experiment to be 1,185,000 m‐1. 
1/a is the viscous resistance coefficient, which was found to be 1.306x109 m‐2.  
3.2.4 Turbulence	modeling	and	near	wall	treatment	
It was important to consider buoyancy forces in the CFD model because they influence air movement in rooms equipped 
with a diffuse ceiling inlet to a considerable degree. A Boussinesq model was used to account the buoyancy forces. The 
reference  temperature was defined as  the  average  temperature  in  the  calculated domain.  The  investigations were 
carried out as steady‐state calculations. The semi‐empirical, two‐equation k‐ξ model was used to model the turbulent 
effects in the test room. The model is normally used for fully developed turbulent flows and is therefore suitable for 
free stream areas of a domain [23]. The RNG k‐ξ model was used because it partly accounts for low Reynolds number 
effects when combined with optimal near wall treatment [24]. However, the k‐ξ turbulence model has its limitations in 
close‐to‐the‐wall regions, and it very often yields high wall shear stress and high heat transfer rates [23]. That is why 
the k‐ξ turbulent model needed to be combined with proper near wall treatment. The scalable wall function was applied 
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to resolve the area close to the surfaces in the test room. The scalable wall function has the advantage over other types 
of wall functions because there is no limitation on the grid spacing close to the wall surface. The limiting value of 11.067 
was used to ensure that the first grid point would always be in the logarithmic profile area [23].  
4. Results	and	discussion	
4.1 Temperatures	
Figure 6 shows the results of the temperatures measured in the test room over a period of 72 hours. The blue interval 
indicated by blue lines with arrows in the figure represents time of the day from 8AM to 5PM. In the experiment there 
was  a  constant  heat  gain  from  occupants.  The  aim  was  to  identify  the  most  stable  period  in  terms  of  operative 
temperature which was then used for validation of the CFD model. The three most stable periods were found each day 
in the early mornings between 4 a.m. and 7 a.m., as shown by the horizontal red lines with arrows. The measurements 
of the last of these periods were used for the validation of the CFD model (farthest right in Figure 6). The temperatures 
and velocities in the test room were measured at the same time. The last period was considered to be in a quasi‐steady‐
state situation because the temperatures did not change markedly. The outside temperature was also rather stable 
during  that  period.  It  can  be  seen  that  temperatures  in  the  test  room  were  generally  rather  low  during  our 
measurements. There were two critical positions in the occupied space where occupants could feel thermal discomfort. 
The first position was close to the two cooling wall, where the occupant might feel too cold as shown by the blue circle 
in Figure 4. The second position was in the opposite corner of the test room, where the occupant might feel too hot as 
shown  by  the  red  circle  in  Figure  4,  because  this  position  was  farthest  from  the  cooled  surfaces.  The  operative 
temperatures at the two critical points were close to 23 °C and 22 °C for the hot and the cold critical points, respectively, 
representing environment category classes B and C, respectively [7]. As the main purpose of the measurement was to 
get reliable data which could be used for validation of the CFD model, the experiment was not especially controlled to 
achieve a better  indoor environmental category. As can be seen  from Figure 6,  the  influence of  the radiant cooling 
systems on the operative temperature in the test room was rather significant. The average temperature of the cooled 
surfaces was 18.8 °C. Regular small fluctuations in the inlet air temperature were observed as a result of the ON/OFF 
operation of the electrical heater in the ventilation unit. The irregular larger fluctuations were a result of the algorithm 
used by the control system of the ventilation unit, which could not be changed.  
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Figure 6: Temperature development from measurement 
 
Figure 7: Measured and CFD temperature distribution in the room 
Figure 7 shows the measured and the CFD calculated air temperatures in the test room in the quasi‐steady‐state period. 
The measured vertical temperature difference between the lowest (0.1 m) and the highest (1.7 m) measurement points 
was 2 K, which is within environmental class A [20]. As can be seen from Figure 7, the room air temperatures calculated 
by the CFD model were in good agreement with the measured values. The maximum temperature difference between 
the measurements and the CFD predictions was 0.3 K. In general, the calculated temperatures were slightly lower than 
the  measured  values  at  all  heights.  The  vertical  temperature  difference  obtained  from  CFD  calculations  was  also 
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consistent with the measurements. A cold draught close to the cold surfaces could create a large vertical temperature 
difference in the test room, and it is therefore very important that the CFD model was able to capture this behavior.  
4.2 Air	velocities	
As can be seen from Figure 8, the room air speeds were generally slightly higher in the lower part of the test room as a 
result of buoyancy forces induced by the internal heat sources and the vertical walls activated for cooling. It is difficult 
to obtain good velocity predictions by means of CFD calculations due to the complexity of velocity prediction and due 
to the simplification of the test room in the CFD model, for instance, legs of chairs and tables, small obstacles on the 
floor etc. As can be seen from Figure 8, the CFD calculation slightly underestimated the air velocities in the test room. 
However, the air speed within the test room was generally very low and therefore the differences were actually minor. 
The  limiting value 0.24 m/s according  to  ISO 7730  [20] was never  reached  in  the CFD calculation, which  is  in good 
agreement with the measurement.  The draught rating is evaluated to be all zero for the three stands by the CFD model, 
while the measurement shows a draught rating of zero for the stands as well except a rating of 5.1% for the stand 2 at 
a height of 0.1 m. Although there were minor differences (max. 0.04 m/s) between the CFD calculated and the measured 
air  speeds,  the differences will  not  change  the  conclusion on  comfort  category,  therefore  the  evaluation of  indoor 
comfort category by the CFD model is correct. In conclusion, the CFD model was considered reliable for the investigated 
case,  thus can be used  for  the subsequent parametrical analysis. The main benefit of CFD velocity predictions  is  to 
identify places with potentially high risk of draught. The room air cooled by the cold surfaces moved down towards the 
floor, as can be seen in Figure 9. This could potentially result in the creation of cold draughts at the height of ankles as 
result of the acceleration of cold air. However, this did not happen because the velocities measured close to the cold 
walls were higher at heights of 1.1 m and 1.7 m than at the height of 0.1 m, as can be seen in Table . This can be explained 
by good mixing of the air in the room as a result of the interaction of the thermal plums created by the heat sources 
situated in the room and the colder incoming air. The downward air flow was located at a height of 1.1 m, partly directed 
to the center of the test room, as can be seen in Figure 9. In conclusion, the heat sources situated in close proximity to 
the cooled surfaces could have had a high influence on the flow pattern close to the cooled walls. The CFD calculation 
shows the area in the test room where the down draughts from the two cooled walls collided. It is the place where the 
air velocity increased and a unique diagonal flow pattern was created across the test room. The result at height 0.1 m 
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is shown in Figure 20 (farthest left). Because the measuring stands were situated in different positions in the test room 
during our measurements, this diagonal flow pattern was not captured in the measurement. 
 
Figure 8: Measured and CFD velocity magnitude distribution in the room 
 
Table 1: Measured velocity magnitude close to the south‐eastern wall in m/s 
Distance from wall  Height 
[m]  1.7[m]  1.1[m]  0.1[m] 
0.2  0.11  0.15  0.09 
0.05  0.31  0.25  0.15 
0.01  0.33  0.28  0.15 
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Figure 9: Velocity distribution in the transverse plane A‐A´ as shown in Figure 4 (cooling walls marked in blue)  
It should be noted that the experiment was carried out continuously with a constant heat load from occupants and that 
the focus of the paper is on steady state condition of the room during occupied hours. Although the CFD model was 
validated by measurement between 4 AM and 7 AM, it still can represent teaching hours. The thermal conditions in the 
room out of the teaching hours are not the interest of the paper. Since the material properties, boundary conditions 
and the governing equations used in the CFD model are valid for a much wider temperature range and the temperature 
difference between these different scenarios is just a few degrees, the CFD model can also be used to calculate other 
situations outside of the validated temperatures.  
4.3 Parametrical	analyses	
4.3.1 Reduced	area	of	diffuse	ceiling	inlet	
To investigate the effect of a different suspended ceiling setup on the indoor climate of the investigated test room, a 
scenario with a reduced area of the diffuse ceiling inlet was studied using the original CFD model. The area of the diffuse 
ceiling inlet was reduced to the area of three rectangles situated above the tables. The new supply area is shown in 
green in Figure 10. Each supply rectangle had a dimension of 3.15 m x 0.70 m, giving an overall area of 6.60 m² and 
corresponding to 35% of the original supply area. The rest of the suspended ceiling was assumed to be covered by solid 
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gypsum through which air could not penetrate – shown in red in Figure 10. The settings of the ventilation and cooling 
system were kept the same as in the original model.  
 
 
Figure 10: Layout of scenario with reduced area of diffuse ceiling inlet (cooling walls marked in blue)  
 
Figure 11: Temperature distribution in scenario with reduced supply area 
Figure 11 shows comparison of the temperature distribution between the scenario with a reduced supply area and the 
original scenario. The temperature of the cooled surfaces was 18.5 °C. The temperature development in the test room 
was very similar for both scenarios except for the situation on stand 2. A disruption in the general flow pattern occurred 
in this area, as can also be seen from the velocity development shown in Figure 12.  
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Figure 12: Velocity development in scenario with reduced supply area 
The results show that reducing the area of the diffuse ceiling inlet by a factor of 3 did not pose any limitations in terms 
of temperature and velocity distributions in the test room, because the differences in these calculations were rather 
small. This is an important finding since in practice it is not always possible to utilize the whole area of the ceiling for 
ventilation. 
4.3.2 Various	temperatures	of	cooled	surfaces	
The temperature distribution within the test room for the original scenario and the scenario with reduced supply area 
are shown in Figure 13 for different wall temperatures. The purpose of the investigations was to find out the effect of 
various  cooled wall  temperatures on  the  temperature and velocity distribution  in  the  test  room and on  the  risk of 
draught creation. The results are shown for three different cooled surface temperatures: 14 °C, 18.5 °C and 21.5 °C. 
These temperatures correspond to a power output from the cooled walls of 1200 W, 780 W and 500 W, respectively. 
The temperature distribution pattern was similar for both scenarios, confirming the previous conclusion that reducing 
the supply area did not make much difference to the temperature distribution within the test room. This applies to all 
three  cooled  surface  temperatures  investigated.  The  vertical  temperature  difference was  slightly  higher  when  the 
temperature of the cooled surfaces was decreased to 14 °C. The explanation is that when the temperature of the cooled 
walls  was  low,  higher  velocity  was  experienced  close  to  the  cooled  surfaces  and  higher  volumes  of  cold  air  were 
distributed to lower parts of the test room. The velocity at a height of 0.1 m and at a distance of 0.01 m from the south‐
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eastern wall was 0.05 m/s, 0.04 m/s and 0.03 m/s for the cooled surface temperature of 14 °C, 18.5 °C and 21.5 °C, 
respectively.  
 
Figure 13: Comparison of temperature distribution between the original scenario and the scenario with reduced supply area with various wall temperatures 
Figure 14 shows the results of the velocity distribution for the original scenario and the scenario with reduced supply 
area with a cooled surface temperature of 14 °C, 18.5 °C and 21.5 °C, respectively. The velocity distribution within the 
test room is very similar in both scenarios except on stand 2. The velocity increased in both CFD models at a height of 
0.1 m when the cooled wall temperature was 21.5 °C. The reason can be seen in Figure 15, where a flow pattern with 
higher  velocity was  created  in  the  corner  of  the  test  room  (the  upper  right‐hand  corner  in  Figure  15).  A  concrete 
explanation of this phenomenon, however, is not known. A similar flow pattern can be seen when the cooled surface 
temperature was 14 °C. It could be argued that it was a result of the low temperature of the cooled wall surface. Despite 
this  phenomenon,  the  critical  velocities which would  result  in  draught  problems were  not  exceeded  in  any  of  the 
investigated scenarios. 
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Figure 14: Comparison of velocity magnitude distribution between the original scenario and the scenario with reduced supply area with various wall temperatures 
 
 
 
 
Figure 15: Velocity distribution in the horizontal plane at a height of 0.1 m: 14 °C (left); 18.5 °C (middle); 21.5 °C (right) (cooling walls marked in blue)  
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4.3.3 Heat	gains	variation	
Figure 16 shows the air temperatures in scenarios with different internal heat loads. The original scenario had an internal 
heat gain of 1327 W. Two more scenarios were investigated: one with a decreased heat load of 664 W and one with an 
increased heat load of 2654 W. It can be seen in Figure 16 that the vertical temperature difference was increased with 
a decrease of the internal heat loads.  
 
Figure 16: Temperature distribution in scenarios with different heat loads 
 
Figure 17: Velocity distribution in scenario with increased and decreased heat load 
The velocity distribution  in  the  test  room for  the scenarios with different  internal heat  loads  is  shown  in Figure 17. 
Increased internal heat loads resulted in higher velocities throughout the whole test room, especially in areas close to 
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the floor. The results support the finding that air flows in the test room were significantly influenced by buoyancy forces. 
The results of draught ratings for the scenarios with various internal heat loads are shown in Table . It is shown that 
with an increase of the heat load there is an increased risk of draught in the room at a height of 0.1 m.   
Table 2: Draught ratings (in %) for scenarios with increased and decreased internal heat loads 
Height  CFD original model  CFD increased heat loads  CFD decreased heat loads 
[m]  St1  St2  St3  St1  St2  St3  St1  St2  St3 
0.1  0.0  0.0  0.0  4.6  6.1  4.0  3.3  0.0  0.0 
1.1  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0 
1.7  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0 
 
4.3.4 One	wall	used	for	cooling	
The purpose of this investigation was to find out the effect of activating only one wall for cooling instead of two walls 
as in the original scenario. Two scenarios were investigated, where in the first scenario only the south‐eastern wall was 
activated and in the second scenario only the south‐western wall was activated for cooling. The same cooling power as 
in the original scenario was used for both new scenarios to make them comparable. 
The  surface area of  the cooled wall was different  in each  scenario,  so  the  temperature of  the cooled  surfaces also 
differed. The cooled surface temperature was 18.8 °C in the original scenario, 17.8 °C in the scenario with the south‐
eastern wall, and 12.3 °C in the scenario with the south‐western wall. 
Figure 18 shows the temperature distribution in the test room for the scenarios with different surfaces activated for 
cooling. The temperature development is similar for all scenarios except for the situation on stand 1 at a height of 0.1 
m, which was caused by strong flow patterns created along sides of the test room as can be seen in the right‐hand 
picture in Figure 20. The stands are shown by the red crosses in Figure 20 and the positions of the measuring stands are 
depicted in Figure 4. The vertical temperature differences were slightly higher at all stands for the scenario with the 
south‐western wall activated for cooling. 
Different behavior was observed in the case of velocity development. As can be seen from Figure 19, higher velocity 
was observed on stand 3 at a height of 0.1 m in the scenario with the south‐western wall activated for cooling. This was 
because the low temperature of the south‐western wall created a down draught. The increased velocity in the plane 
22 
 
0.1 m above the floor can be seen in Figure 20, which shows the velocity distribution in the room at a height of 0.1 m 
for the three scenarios. 
 
 
Figure 18: Temperature distribution in scenarios with different surfaces activated for cooling  
 
Figure 19: Velocity distribution for scenarios with different surfaces activated for cooling 
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Figure 20: Velocity distribution at height 0.1m for three scenarios: original model (left); south‐eastern wall (middle); south‐western wall (right) (cooling walls marked 
in blue)  
Rather a strong flow pattern is observed diagonally through the test room when both walls were activated for cooling, 
as can be seen in the left‐hand picture in Figure 20. This flow pattern is in the area where the down flow from the south‐
eastern wall collides with the down flow from the south‐western wall, resulting in higher velocity. When only the south‐
eastern wall is activated for cooling, the flow pattern is not so strong and is situated in a slightly different position in the 
test room. The recirculated area is in the corner of the test room, as can be seen in the bottom left‐hand corner of the 
middle picture in Figure 20. The activation of only the south‐western wall for cooling creates strong flow patterns along 
the sides of the long walls, as can be seen in the right‐hand picture in Figure 20. 
The draught ratings for all scenarios are shown in Table 3. As the above investigations have already indicated, the highest 
draught ratings were found in the scenario with the south‐western wall activated for cooling. 
Table 3: Draught ratings (in %) for scenarios with different walls activated for cooling 
Height  CFD original model 
CFD south‐eastern wall 
activated 
CFD south‐western wall 
activated 
[m]  St1  St2  St3  St1  St2  St3  St1  St2  St3 
0.1  0.0  0.0  0.0  0.0  2.7  0.0  5.8  3.0  7.8 
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1.1  0.0  0.0  0.0  0.0  2.1  0.0  0.0  0.0  0.0 
1.7  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0  0.0 
4.4 Analysis	and	discussions		
By means of the parametric study using the CFD models, the suitability of a wall radiant cooling system with a diffuse 
ceiling inlet for ventilation of a highly occupied classroom is evaluated in terms of thermal comfort and draught problem. 
The analysis shows that this concept of ventilation for classrooms offers flexibility for design of the diffuse ceiling inlet. 
The system can be used for rooms with different diffuse ceiling inlet areas (corresponding to a coverage ratio between 
35% and 100%) without creating any draught problems. A cooled surface temperature of 14 °C, 18.5 °C and 21.5 °C was 
investigated, corresponding to a cooling capacity of 1200 W, 780 W and 500 W respectively for the 27 m2 cooling wall. 
The results show that with an increase of the cooling capacity the risk of draught in the room is increased, which can be 
explained by the stronger buoyancy forces with increased cooling capacity of the wall, creating large downward air flow 
in the corner between the two cooling walls. However within the cooling capacities investigated in the paper there is 
no sign of significant draught risk in the room. An investigation of the heat loads shows that with an increase of the heat 
load in the room there is an increase of air speed in the room throughout the room, indicating that there might be a risk 
of draught for a heat load higher than 2654 W. The influence of the area of cooling wall surface on the performance of 
the wall radiant system was investigated. The results show that with a decrease of the active wall radiant surface area 
there is an increase of draught risk due to the fact that the cooling capacity of the wall in W/m2 increases significantly 
with the decrease of active radiant wall surface area. For better indoor thermal comfort it is better to have more walls 
activated for cooling. 
The wall radiant cooling system combined with a diffuse ceiling inlet for ventilation created a comfortable indoor climate 
in a classroom with a high density of occupants of 0.6 per m2 of floor area. The radiant system provided energy for 
cooling between 29 W/m2 and 59 W/m2 of floor area with cooling water temperatures of between 21.5 °C and 18.5 °C. 
The resulting indoor air temperature was between 25 °C and 22 °C. The value 29 W/m2 can be assumed as a suitable 
and sufficient amount of cooling power for the scenarios investigated in the test room with a ratio of cooling walls to 
floor area of 1.2. This means that a low temperature difference between cooling water and room air of 4.5 K is sufficient 
to maintain a comfortable indoor climate. This is favorable for the use of renewable sources of cooling water, such as 
ground water and sea water. The highest measured draught rating of 5.1% was experienced in the area close to the 
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floor, so the system did not create draught. Our measurements showed that the radiant cooling system had a rather 
high influence on the operative temperature, which was as much as 2 K lower than the room air temperature. 
These findings would be relevant for designers, consultants and engineers when designing and dimensioning a radiant 
wall system with a diffuse ceiling inlet for highly occupied classrooms.  
5. Conclusion	
Experiments were carried out on a full scale test room under outdoor conditions in order to evaluate performance of a 
wall radiant cooling system combined with a diffuse ceiling inlet for ventilation.  A simplified CFD model of the test room 
with the radiant cooling system was developed and evaluated by results from measurements. It is shown that the CFD 
model  predicted well  the  air  temperatures  in  the  room.  Although  there were minor  differences  between  the  CFD 
calculated and the measured air speeds in the room, the evaluation of the indoor comfort category by the CFD model 
was considered satisfactory.  
The CFD model was used for parametrical analysis to investigate the influence of the area of diffuse ceiling inlet, the 
cooling power of the radiant walls, the internal heat gains and the area and location of the radiant cooling walls on 
indoor  thermal  comfort  and  draught  problems  in  the  room.  The  results  show  that  this  concept  of  ventilation  for 
classrooms offers flexibility for design of the diffuse ceiling inlet. The system can be used for rooms with different diffuse 
ceiling inlet areas (corresponding to a coverage ratio between 35% and 100%) without creating any draught problems. 
Higher internal heat gains in the room and higher cooling power of the walls will result in higher velocities especially in 
areas close to the floor, increasing the risk of draught problem in the room. This suggests that the air flows in the test 
room were governed to a considerable degree by buoyancy forces. A low temperature difference between the cooling 
water and the room air of 4.5 K is sufficient to maintain a comfortable indoor climate. This is favorable for the use of 
renewable sources of cooling water, such as ground water and sea water. 
These findings would be relevant for designers, consultants and engineers when designing and dimensioning a radiant 
wall system with a diffuse ceiling inlet for highly occupied classrooms.  
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